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partial vacuum conditions as required  in  the design of  low  loss energy storage  flywheels. These 
conditions cause the flow regime to fall between continuum and molecular flow. Bearings may be 
of mechanical or magnetic type and in this paper the former is considered, typically hybridized with 








for  flywheels.  The  effect  of  the  air  gap  between  the  flywheel  rotor  and  containment  is  also 
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bearings and these are discussed in‐depth also in [1–3]. A low cost and simple bearing type commonly 




friction between  the  rotor part of  the  flywheel  and  surrounding  air, whereas  the bearing  loss  is 







to  leaks and outgassing as a  result of  increased pressure  ratio  [6]. Outgassing occurs when  solid 
materials  and  liquids  (i.e.,  lubricating  oil)  release  gas due  to  higher  vacuum  and  lubricating  oil 
required  for  the bearing  system  could  even boil  if  the vacuum  is  too high. Notwithstanding  the 
outgassing  issue, maintaining a high  level of vacuum  is another  challenge and  requires  constant 
operation of a vacuum pump, especially for the cases when high vacuum level is maintained using 
gas mixtures such as SF6 and He [7]. However, if the requirement for the vacuum level is not too high, 









the  air  or  gas  surrounding  it, which  depends  on  the  enclosure mechanism.  It  is  approximately 
proportional to the cube of speed and can become intolerable if the pressure level is not controlled 
[4]. The windage losses can be reduced with low vacuum level which necessarily requires a casing to 
maintain a  low‐pressure  environment. Reducing  the pressure below atmospheric  level, however, 
changes the surrounding gas medium to what is called the rarefied condition, a flow regime for which 






















mixtures  in  reducing  the  aerodynamic  losses  in  flywheel  storage  systems.  The windage  loss  is 
determined using the coefficient of air resistance, but the effect of helium gas in rarefication of the 
vacuum chamber is not fully investigated. What is commonly absent in these papers is a methodology 
for determining  the windage  losses of vacuum‐operated  flywheel  systems. The  current  research, 
therefore, uses the latest available information to propose an approach for estimation of aerodynamic 
drag coefficients for systems operating in rarefied gas conditions. 














systems  is also presented  in detail. Parametric  type calculations are presented  to  illustrate  typical 
values and tradeoffs for a flywheel of realistic dimensions and speed. This is followed by an analysis 
of the impact of the number of daily charge‐discharge cycles on reducing the flywheel standby losses. 
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𝐾௡  ൌ  𝜆𝑑  ൌ   ቀπ𝜅2 ቁଵଶ 𝑀ୟ𝑅ୣ   (1)
Such that: 
𝑀௔  ൌ  𝑉ሺ𝜅𝑅𝑇ሻଵଶ  (2)
𝑅ୣ  ൌ  ρd𝑉μ   (3)
where  𝑉  is the velocity,  𝜅  is the ratio of specific heats, μ  is the viscosity,  𝜌  is the density, 𝑇  is the 
temperature,  𝑅   is  the  universal  gas  constant,  and  𝑑   is  the  gap  between  the  flywheel  rotor  and 
containment. 





temperature  and pressure  and  the  continuum  approximations based on  fluid mechanics become 
invalid [11]. Solutions for such regimes are determined by kinetic theory using analytical or statistical 
methods.  Analytical  solutions  of  the  flow  of  gases  for  the  limiting  cases  of  free  molecular 









developed  in  [30].  It  is shown  to be valid  for  the entire range of Knudsen numbers, however, the 
method  is  fairly  complex  and  is  limited  concerning non‐linearity  of  gases  in  rarefied  conditions 
including  the behaviour of gases due  to  temperature variations. The  current  research proposes a 
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𝜏௔௕  ൌ  12 𝜁 ቎mn𝑉 ൬𝑅𝑇2π൰ଵଶ቏  (4)
where  𝜏ୟୠ  is the shear stress between the two surfaces a and b, m is the molecular mass and n is the 
number density. 
The  value  of  𝜁   in  Equation  (4)  is  dependent  on  the  Knudsen  number  and  is  valid  when  the 
temperature difference between the two plates is neglected  ሺ𝑇ୟ/𝑇ୠ  ൌ 1ሻ. 
𝜁 ൌ  4𝐾௡1 ൅ 2𝐾௡  (5)
An object with relatively large velocity moving through a fluid will experience a force as given 
by: 




𝐶஽  ൌ  2𝜏௔௕ρ𝑉ଶ   (7)
Substituting Equations (4) and (5) in Equation (7) and simplifying gives: 




𝜏௔௕  ൌ  ρ𝑉ଶ ቌ 1𝑀௔ሺ2π𝜅ሻଵଶ ൅ 𝑅௘ቍ  (9)
Hence, using the derived shear stress expression, the drag  loss of a cylindrical  flywheel with 
radius r and length h can be calculated by: 
𝑃௪  ൌ   𝜏௔௕𝐴𝑟𝜔  (10)
𝑃௪  ൌ  ቌ 2π𝜌ℎ𝑟ସ𝑀௔ሺ2π𝜅ሻଵଶ ൅ 𝑅௘ቍ𝜔ଷ (11)
The derived expression can be used to estimate the windage power loss of flywheel systems in 




for rarefied gases valid for the condition of complete accommodation (𝜎 ൌ  1) as given by: 
𝜏௔௕  ൌ  12 ρ𝑉 ൬2𝑅𝑇π ൰ଵଶ  ቀ𝑎𝑏ቁଶ  (12)
Similarly, Kennard [28] has also developed an expression for plane Couette flow in rarefied gas 
conditions valid for other values of  𝜎  as given by: 
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𝜏௔௕ ൌ 12 ρ𝑉 ൬2RTπ ൰ଵଶ ቂ 𝜎2 െ 𝜎 ቃ  (13)
An expression  for windage drag of cylindrical  surfaces  in  free molecular  flow  including  the 
momentum accommodation coefficient can be derived by combining Equations (12) and (13). 
𝜏௔௕ ൌ 12 ρ𝑉 ൬2R𝑇π ൰ଵଶ  ቀ𝑎𝑏ቁଶ ቂ 𝜎2 െ 𝜎 ቃ  (14)
Therefore, an expression for drag loss due to windage in cylindrical flywheels accommodating 
(𝜎) and (𝑀௔ሻ  is developed by substituting Equation (14) in (10): 
𝑃௪  ൌ  ቌ 2πρha଺𝑀௔ሺ2π𝜅bସሻଵଶቍ ቂ 𝜎2 െ 𝜎 ቃ𝜔ଷ  (15)

















𝑇஻  ൌ  𝑇௅ ൅ 𝑇௩  (16)
The load term  𝑇௅  is determined by the bearing type and load: 
𝑇௅  ൌ  𝑓௅𝐹௕𝐷௣ (17)
where  𝐹௕  is the load applied on the bearing (N),  𝐷௣  is the pitch circle diameter of the rolling element 
(inches) and  𝑓௅ is a factor dependent on bearing design and relative load that can be obtained by: 
𝑓௅  ൌ  𝑧ሺ𝐹௦ 𝐶௦ൗ ሻ௬  (18)




The  load  factor  𝐹௕  in Equation  (17)  is dependent on magnitude and direction of  the applied 
load on bearing as given by: 
𝐹௕  ൌ  𝑚𝑎𝑥൫ሺ0.9 𝐹௔ 𝑐𝑡𝑛 ሺ𝑎ሻ െ 0.1 𝐹௥ሻ , 𝐹௥  ൯ (19)
Finally, the  speed‐dependent  component of  the bearing  torque  is  the  combined  effect of  the 
speed and viscous shearing of the type of lubricant used for the bearing: 
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𝑇௩  ൌ  ൝1.42 ൈ 10ିହ 𝑓଴ ሺ𝑣଴𝑛ሻଶଷ 𝐷௣ଷ       ,  𝑣଴𝑛 ൐ 20002.30 ൈ 10ିଷ 𝑓଴ 𝐷௣ଷ              ,  𝑣଴𝑛 ൑ 2000   (20)


























The  majority  of  the  weight  is  vertically  levitated  by  the  passive  magnetic  bearing  which 
theoretically has no losses and the two relatively small diameter ball bearings are used to radially 
stabilise the spinning rotor. In order to keep the rotor spinning around its mass rather than geometric 
axis,  soft  springs  are mounted  on  ball  bearings  to  accommodate  for  any  small  out  of  balance 
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displacement as shown in Figure 4. This minimizes the force on the bearings so they can be reduced 
in  size  for  lowest  loss. Each bearing  is housed  in a  steel  cap with  evenly  spaced  six holes on  its 















downside  of  requiring  frequent maintenance  and  additional  equipment  for  oil  pumping. High‐
pressure oil feed system is also a good alternative to control the temperature, but its sophisticated oil 
supply system needs a high‐pressure pump with filter and oil cooler adding to the overall cost of the 
system. Grease  is  another option  and  serves best  in  terms of maintenance  requirements  and  life 
expectancy, however, it has a lower cooling effect and limits the operational speed in comparison to 
oil lubrication. Taking into account the important factors such as lubricant viscosity, cooling effect, 
quantity  and mode  of  supply,  and vapour pressure  level  of  the  lubricant,  a nominal  lubrication 
method preferred in the majority of the bearing systems is either oil mist or grease lubrication method 
[33]. 
The  type  of  lubricant  for  the  two  radial  bearings  supporting  the  flywheel  is  selected  by 
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and this indication is considered to be the end of bearing life. However, this failure mode is still safe 
and  the bearing  can operate  for  sufficient  time before  remedial action  is  taken  [33]. For  flywheel 








𝐿ଵ଴  ൌ  ሺ𝐶 𝑃ൗ ሻ௣  (21)
𝐿ଵ଴௛  ൌ   10଺60𝑛  𝐿ଵ଴ (22)
where  𝐿ଵ଴  (millions of revolutions) is the basic rating life (at 90% reliability),  𝐿ଵ଴௛  (operating hours) 
is  the basic rating  life  (at 90% reliability),  𝐶  is basic dynamic  load rating  (N),  𝑃  is  the equivalent 
dynamic load (N),  𝑛  is the rotational speed (min−1) and  𝑝  is the exponent of the life Equation (3 for 
ball bearing, 10/3 for roller bearing). The equivalent dynamic  load  (𝑃ሻ  is a hypothetical  load with 
constant magnitude  and direction  to  account  for  the  actual dynamic  load  that  is  applied on  the 
bearing  in practical conditions.  It consists of a  radial  component  for  radial bearings and an axial 
component for thrust bearings as calculated using the following general equation: 
𝑃 ൌ  𝑋ௗ𝐹௥ ൅ 𝑌ௗ𝐹௔  (23)
where  𝑋  is the dynamic radial load factor and  𝑌  is the dynamic axial load factor (Table A3). 
The rating life for modern high‐quality bearings, however, will be considerably different and it 








𝐿௡௠  ൌ  𝑎ଵ𝑎ௌ௄ிሺ𝐶 𝑃ൗ ሻ௣  (24)
𝐿௡௠௛  ൌ  10଺60𝑛  𝐿௡௠ (25)
where  𝐿௡௠  (million revolutions)  is  the modern rating  life  (at 100—n%  reliability),  𝑎ௌ௄ி  is  the  life 




The  specifications  of  the  flywheel  system  including  the  air  density  values  at  20  °C  and 
atmospheric pressure conditions are provided in Table 1. The standby windage loss of the system at 
different  speeds  and pressure  levels  is  estimated with  help  of Equations  (1)–(3)  and power  loss 
expressions due to windage drag as derived and presented in Equations (11) and (15). 
  















between 0.001–100 Pa are presented  in Figure 5. Each pressure  level  is  tested  for different speeds 
ranging between 1000–300,000 rpm. The considered flywheel system has an operating speed range 
of 10,000–200,000 rpm and pressures of 10 Pa and 100 Pa will not be reached due to vacuum operation, 
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flywheel rotor and container are also studied in this calculation method and the windage losses at 
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will be  reduced. For example, a change of air gap  from 1  to 5 mm at 20,000  rpm will  reduce  the 
windage loss by approximately 35 W at 1 Pa (Figure 6c), 590 W at 10 Pa (Figure 6d) and nearly 1.5 















0.001  0.01  0.1  1  10  100 
Flywheel windage loss (W)  0.16  1.59  17.20  151.66  925.48  1889.62 
MG windage loss (W)  0.005  0.048  0.523  4.61  28.2  58.5 
Ratio of MG to flywheel losses 
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4.2. Bearing Friction Losses 
The  static  and  dynamic  loads,  as well  as  the  specifications  of  the  bearing  assembly  of  the 
proposed flywheel system, are summarised in Table 3. The lower bearing will have the highest load 





Axial load  𝐹௔  (N)1  260  80 
Radial load  𝐹௥  (N)  100  160 
Load ratio (𝐹௔/𝐹௥ሻ ൐ 𝑒 𝑜𝑟 ൏ 𝑒  (Table A3)  2.60  0.53 
Radial static load factor  𝑋௦  (Table A2, α = 25°)  0.5  0.5 
Axial static load factor  𝑌௦  (Table A2, α = 25°)  0.38  0.38 
Radial dynamic load factor  𝑋ௗ  (Table A3, α = 25°)  0.41  1.0 
Axial dynamic load factor  𝑌ௗ  (Table A3, α = 25°)  0.87  0 
Equivalent static load [𝐹௦  ൌ  𝑚𝑎𝑥ሺሺ𝑋௦𝐹௥ ൅ 𝑌௦𝐹௔ሻ,𝐹௥ ሻ] (N)  149  160 
Equivalent dynamic load (𝑃 ൌ  𝑋ௗ𝐹௥ ൅ 𝑌ௗ𝐹௔) (N)  267  160 
1 Flywheel rotor: mass (kg) = 524, outer diameter (mm) = 410, height (mm) = 500. 






assumed.  The  effect  of  springs  on  the  overall  system  dynamics  is  analysed  based  on  the 
considerations that the flywheel rotor is axisymmetric and rigid, and the deviations of the centre of 
















𝑷𝑳  𝑷𝒗  𝑷𝑳  𝑷𝒗  𝑷 
1000  0.4  0.08  0.13  0.38  1 
5000  2  1.2  0.7  5.6  10 
10,000  4  3.7  1.3  17.6  27 
15,000  5.97  7.3  2  34.5  50 
20,000  8  11.7  2.7  55.8  78 
25,000  10  17  3.3  81  111 
30,000  11.96  23  4  109.5  149 
35,000  13.95  29.72  4.7  141.6  189 
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1  5  10  15  20  25  30 
Top 
Basic rating life (1000 h)  3555  711  356  237  178  142  119 
Modified rating life at 
95% reliability (1000 h)  5688  1138  569  379  284  228  190 
Lower 
Basic rating life (1000 h)  765  153  77  51  38  31  26 
Modified rating life at 
95% reliability (1000 h)  1959  392  196  131  98  78  65 
4.3. Total Losses and Efficiency 
In order to determine the overall efficiency of the system, total standby losses including windage 
and bearing  friction  losses must be  taken  into account. The  flywheel self‐discharge  rate  increases 
nonlinearly as the speed and pressure increase. The windage losses vary with pressure and speed 
although bearing losses are only speed dependent. Hence the combined run‐down losses will be a 
combination of different powers of  speed due  to multiple power  loss  expressions  (𝑃௅ ,𝑃௩ 𝑎𝑛𝑑 𝑃௪ ) 
included in the calculations. Air gap variations will also have a significant effect at higher pressure, 
hence, a gap of 1 mm is considered as a worst case. The standby self‐discharge rate of the flywheel 
system  at  three  different  pressures  of  0.01,  0.1  and  1  Pa  is  shown  in  Figure  9.  The  flywheel  is 
considered to be initially fully charged and running at 20,000 rpm, and then left on standby mode for 
24 h without any further recharging. 









at higher  speeds, however,  the windage  losses  increase  substantially while  the  rate of  change of 
bearing losses is less pronounced. Since the flywheel will be operating in a vacuum and a pressure of 
0.01 Pa could be easily maintained, a pressure of 1 Pa can be avoided and considered as the maximum 











(Per Day)  (0.01 Pa)  (0.1 Pa)  (1 Pa) 
1 (0.5 h)  24  30  55 
5 (2.5 h)  23  29  53 
10 (5 h)  20  25  47 
20 (10 h)  15  19  37 
30 (15 h)  10  12  25 
40 (20 h)  4  5  12 
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cycles  at 0.1 Pa or  30  cycles  at 1 Pa. Therefore, 10  cycles per day  is  considered  as an  acceptable 
compromise for calculating the run down losses and system efficiency. This will give a self‐discharge 
rate of 4.7% per cycle in the extreme conditions of 1 mm air gap and 1 Pa pressure. 













pressures  to  show  the  substantial  level  of  losses  in  flywheel  systems  operating  in  atmospheric 
conditions  and  the  need  for  maintaining  a  vacuum  environment.  For  the  case  of  vacuum 






and maintenance  requirements are determined using  empirical approaches  recommended by  the 
bearing manufacturers. It was shown that the bearing losses are strongly dependent on lubrication 
type  and  not  majorly  affected  by  the  applied  load.  In  contrary,  the  loading  condition  mainly 
challenges the effective life of the bearing and the type of lubrication has less of an effect. 
The  total  loss and efficiency of  the proposed  flywheel system were determined based on  the 
results of bearing friction and windage losses. Analysis of the effect the flywheel operating cycles 
indicated  that  the standby  losses can be minimised by  increasing  the number of charge‐discharge 
cycles, however, a realistic and practical system requires a compromise between the number of cycles 
and standby losses. Therefore, 10 cycles per day was considered as an acceptable compromise for 
calculating  the  run down  losses  and  system  efficiency.  It was  shown  that  the  system will  incur 
maximum standby losses of 230 W in 10 cycles while the remaining operational losses will be 310 Wh 
per cycle. 
The  mathematical  equations  and  methodology  developed  for  estimation  of  windage  drag 
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𝐹௦  ൌ  𝑚𝑎𝑥ሺሺ𝑋௦𝐹௥ ൅ 𝑌௦𝐹௔ሻ,   𝐹௥  ሻ (A1)
where  𝐹௥  is the radial load (N),  𝐹௔  is the axial load (N),  𝑋௦  is the static radial load factor and  𝑌௦  is 
the static axial load factor (Table A2). 
Table A1. Values of permissible static load factor fs [33]. 






  Load Torque Factors  Lubrication Factor,  𝒇𝟎 








Single row radial  0.6  0.5  0.0007  0.55  0.7–1.0  1.5–2.0  3.0–4.0 
Angular contact, (α = 15°)  0.5  0.47  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
α = 20°  0.5  0.42  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
α = 25°  0.5  0.38  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
α = 30°  0.5  0.33  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
α = 35°  0.5  0.29  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
α = 40°  0.5  0.26  0.001  0.33  1.0  3.0  6.0 
Angular contact double 
row  ‐  ‐  ‐  ‐  2.0  6.0  9.0 
The basic dynamic load (𝐶ሻ  is a constant load on the bearing that it can withstand for a rating 
life of one million revolutions. The factor  𝑎ଵ  is an adjustment factor when calculating the modified 
life of  the bearing.  It shows  the percentage of  the  failure when  the bearing completes millions of 
revolutions. The value of  𝑎௦௞௙  is a function of viscosity ratio (κ) for lubrication condition, the level 
of  contamination  in  the bearing  (ηୡ) and  the  ratio of  the  fatigue  load  limit  to  the  acting bearing 
equivalent  load  ( ୔౫୔ ).  These  values  are  obtained  from  the  data  sheets  provided  by  bearing 
manufacturers. 
  























18  ‐  0.57  1  0  0.43  1.00 
25  ‐  0.68  1  0  0.41  0.87 
30  ‐  0.80  1  0  0.39  0.76 
40  ‐  1.14  1  0  0.35  0.57 
50  ‐  1.49  ‐  ‐  0.73  1 
55  ‐  1.79  ‐  ‐  0.81  1 




  n  𝐿௡௠  𝑎ଵ 
%  %  Millions revolution  ‐ 
90  10  𝐿ଵ଴௠  1 
95  5  𝐿ହ௠  0.64 
96  4  𝐿ସ௠  0.55 
97  3  𝐿ଷ௠  0.47 
98  2  𝐿ଶ௠  0.37 























d  D  B  C  CS  Pu   




25  47  12  9.56  5.2  0.22  36 
Lower bearing 
(Oil lubricate)  25  47  12  9.56  5.2  0.22  56 
 
  





Actual Operating Viscosity  Rated Viscosity    𝛋  𝛈𝐜  𝒂𝒔𝒌𝒇1 
  Oil‐Mist (mm2/s) 
Grease 
(mm2/s)  ndm       
  40 °C  100 °C 
40 
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